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2. Перевірка його достовірності проведена для окремих традиційних ви-
падків, коли контакт між фрикційними елементами є лінійний. Розглядались 
при цьому дискові та конусні муфти, і одержані класичні аналітичні залежно-
сті визначення приведеного коефіцієнту тертя на цих поверхнях, що повністю 
підтверджує правильність одержаних закономірностей аналітичним шляхом. 
3. Встановлена закономірність зміни зведеного коефіцієнту тертя на 
криволінійних поверхнях муфти значно підвищує точність визначення зна-
чень обертального моменту, що передається муфтою, покращує рівномірність 
питомого навантаження поверхонь тертя тощо, тому може бути застосована 
для проведення уточнювальних розрахунків різноманітних об’єктів машино-
будування під час їх проектування та експлуатації. 
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ОПТИМИЗАЦИЯ ТРЕХВАЛЬНЫХ КОРОБОК ПЕРЕДАЧ ПО 
КРИТЕРИЮ МИНИМАЛЬНОГО МЕЖОСЕВОГО РАССТОЯНИЯ 
 
Розглянуто методику знаходження оптимальної розбивки загальних передаточних чисел коробки 
між постійним та змінними зачепленнями за критерієм мінімізації міжосьової відстані із умови 
контактної міцності зубців. Записано цільову функцію, сформульовані обмеження на змінні про-
ектування, зокрема з урахуванням згінної міцності зубців. 
 
The method of finding of the optimum separation of gearbox transmission ratio between constant and 
variable gearings is considered. It's base on the criterion of axes distance minimization from the condi-
tion of contact strength. An objective function is written, limits are formulated on the variable planning, 
including taking into account teeth bending strength. 
 
Актуальность задачи. 
Современное машиностроение, особенно такие его ведущие отрасли, как 
транспортное машиностроение, предъявляет все более жесткие требования по 
массогабаритным характеристикам к приводам машин и, следовательно, к та-
кому их элементу, как коробки передач (КП). Поэтому максимально возмож-
ное снижение габаритов последних является актуальной задачей. 
 
Постановка задачи. 
Наибольшее распространение в трансмиссиях транспортных средств 
(например, автомобилей) получили КП, выполненные по трехвальной схеме 
(см. рис.). Как видно, передаточное число КП на каждой i-й "непрямой" пере-
даче КПiu  определяется зависимостью 
 
ipzКПi uuu = , (1)
 
где pzu  – передаточное число зубчатой пары постоянного зацепления; iu  – 
передаточные числа зубчатых пар, включаемых на i-х передачах. 
Таким образом, на каждой передаче мы получаем двухступенчатый со-
осный редуктор, передаточные числа внутри которого могут быть разбиты по 
различным соображениям. Обычно, с целью снижения массы и габаритов, 
стремятся обеспечить равнопрочность ступеней по контактным напряжениям 
при минимальном межосевом расстоянии редуктора wa . Такой подход широ-
ко применяется в редукторах общего назначения, и для них существуют раз-
личные зависимости и графики [1]. 
В нашем случае задача усложняется неоднозначностью решения, по-
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скольку для каждой i-й передачи будет найдена своя оптимальная разбивка, 
но передаточное число pzu  должно быть одинаковым. Следовательно, возни-
кает необходимость в решении комплексной задачи оптимизации КП по кри-
терию минимального межосевого расстояния при одновременной равнопроч-
ности всех зацеплений по контактным напряжениям. 
 
Пути решения задачи. 
Как известно [2], постановка оптимизационной задачи заключается в по-
строении целевой функции с определением переменных проектирования и 
формировании системы ограничений. Примем за основу подход, предложен-
ный в работе [3], с учетом специфики нашей задачи.  
 
1. Целевая функция. 
Введем целевую функцию как сумму межосевых расстояний пары по-








wiwpza aa , (2)
 
где n – количество "непрямых" передач в КП. 
Межосевое расстояние каждого зацепления (если суммарный коэффици-
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Рис. Схема трехвальной КП 
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где ipzipzipzipz zzzzmm ββ ,,,,,,, ккшш  – модули, числа зубьев шестерен и колес, 
углы наклона зубьев в соответствующих зацеплениях, которые и будут яв-
ляться переменными проектирования при оптимизации. 
Таким образом, мы получаем однокритериальную задачу поиска мини-
мума целевой функции (2) с размерностью N=4+4n, т.к. для каждого зацепле-
ния имеются 4 переменных проектирования ( β,,, кш zzm ). Тогда целевую 



























2. Ограничения на переменные проектирования. 
2.1. Равенство межосевых расстояний всех зацеплений КП: 
 
wnwwwpz aaaa ==== ...21 . (5)
 
2.2. Соотношения чисел зубьев должны приближенно обеспечивать на-
















Приближенность этого ограничения связана с целочисленностью зубьев. 
 
2.3. Числа зубьев всех колес должны находиться в диапазоне 
 
maxmin zzz j ≤≤ , (7)
 
где minz  определяется из отсутствия подрезания зубьев, а maxz  – по конст-
руктивным и технологическим соображениям (например, по ограничениям 
для зуборезных станков). 
 

















zu ≤= , (8)
 
где maxpzu , maxiu  назначаются по конструктивным соображениям, обычно – 
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из ограничений на диаметральные габариты КП. 
 
2.5. Углы наклона зубьев во всех зацеплениях должны находиться в 
диапазоне 
maxmin βββ ≤≤ pz ,    maxmin βββ ≤≤ i , (9)
 
где minβ  определяется порогом, ниже которого косозубое зацепление практи-
чески не имеет преимуществ перед прямозубым; maxβ  – из условия допусти-
мых осевых нагрузок на подшипники. 
 
2.6. Минимальная величина межосевого расстояния ограничивается по 
условию контактной прочности для каждого зацепления согласно зависимо-
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2.7. Минимальные значения модулей зацеплений ограничиваются по ус-
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В зависимостях (10), (11): aK , maK  – вспомогательные коэффициенты; 
HpzTш , HiTш , FpzTш , FiTш  – расчетные крутящие моменты на шестернях зубча-
тых пар соответственно при расчете на контактную и изгибную прочность; 
pzHK β , iHK β  – коэффициенты, учитывающие неравномерность распределе-
ния нагрузки по длине контактных линий; bapzψ , baiψ  – коэффициенты ши-
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рины венца ( wwba ab=ψ , где wb  – рабочая ширина зубчатого венца); HPpzσ , 
HPiσ , pzFPшσ , шiFPσ  – допускаемые контактные и изгибные напряжения; 
FpzY , FiY  – коэффициенты формы зуба. 
 
Решение задачи оптимизации КП. 
На данном этапе задача решалась при помощи системы MathCAD 14 [5], 
которая содержит встроенную функцию для нахождения минимума функцио-
нала minimize(f,x1,x2,…,xn), где f – целевая функция;, x1,x2,…,xn – перемен-
ные проектирования.  
Так как возможности системы MathCAD в области решения задач опти-
мизации высокой размерности (более 8-10) при наличии большого числа ог-
раничений весьма скромны, то были приняты следующие упрощения: 
–  углы наклона зубьев во всех зацеплениях принимались равными, т.е. 
βββββ ===== npz ...21 ;  
– стандартные модули зацеплений не задавались. 
Также отметим, что даже при задании начальных целочисленных значе-
ний чисел зубьев функция minimize выдает решение с нецелыми z.  
Поэтому алгоритм решения оптимизационной задачи был дополнен ме-
тодикой округления чисел зубьев и модулей с одновременным варьированием 
углов pzβ  и iβ . Она позволяет вписываться в полученное межосевое рас-
стояние при сохранении заданных передаточных чисел КПiu  с минимально 
возможной погрешностью. 
В качестве примера для расчета была взята КП автомобиля ЗиЛ-130. Ре-
зультаты оптимизации в сравнении с исходной КП приведены в таблице. Как 
видно, межосевое расстояние КП уменьшилось примерно на 7%. 
Также были проведены уточненные проверочные расчеты всех зацепле-
ний на контактную и изгибную прочность по стандартной методике. Они по-
казали наличие запаса прочности с разбросом между зацеплениями: по кон-
тактным напряжениям до 15%, а по изгибным – до 10%. Такая погрешность 
решения объясняется в основном двумя причинами: 
– упрощенной реализацией математической модели в среде MathCAD; 
– приближенностью расчетов по стандартным зависимостям для проек-
тировочных расчетов (не учитывается большинство расчетных коэффициен-
тов, а вспомогательные коэффициенты aK  и maK  дают повышенный запас 
прочности). 
В дальнейшем с целью уменьшения погрешностей планируется приме-
нить в математической модели уточненную методику прочностных расчетов 
(в том числе и на основе моделирования усталостных процессов в зубьях [6]), 




Геометрические параметры зацеплений КП автомобиля ЗиЛ-130 
(числитель – результаты оптимизации, знаменатель – данные прототипа) 
 
Межосевое рас-
стояние wa , мм 123,25
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Параметры m  шz  кz  u  β  wb  
Постоянное заце-
пление 
 2  
- 
 29  
20 
 84  
43 
 2.896  
2.15 
 10.701  
- 




 3  
- 
 21  
13 
 54  
45 
 2.571  
3.461 
 11.968  
- 




 4  
- 
 22  
22 
 31  
42 
 1.409  
1.909 
 22.818  
- 




 4  
- 
 30  
31 
 24  
33 
 0.8  
1.064 
 20.093  
- 




 2.5  
- 
 59  
38 
 30  
26 
 0.5084  
0.684 
 14.679  
- 




1. Оптимизация коробок передач позволяет уменьшить их межосевое 
расстояние и, следовательно, улучшить массогабаритные характеристики.  
2. Разработана математическая модель оптимизации трехвальных КП с 
набором ограничений на переменные проектирования, которые учитывают 
конструктивные особенности, диапазон технически реализуемых геометриче-
ских параметров зубьев и их прочностные характеристики. 
3. Выполненные расчеты по оптимизации КП автомобиля ЗиЛ-130, не-
смотря на упрощенность алгоритма, дали положительные результаты, что го-
ворит о перспективности предложенной методики в плане дальнейшего уточ-
нения и развития.  
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СИСТЕМА ЕКСПРЕС-ДІАГНОСТУВАННЯ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ 
ЕЛЕМЕНТІВ ГОЛОВНОЇ ПЕРЕДАЧІ АВТОМОБІЛЯ 
 
У статті представлена методологія розробки системи чисельного експрес-діагностування (СЕД) 
працездатності елементів, що входять до складу головної передачі автомобіля: зубчастих пере-
дач, валів, підшипників. Задача діагностування працездатності елементів головної передачі про-
водиться за аналізом рівня їх завантаженості. Наведено приклад застосування розробленої систе-
ми діагностування. 
 
In clause the methodology of system engineering the numerical express train of diagnosing (SED) рабо-
тоспособносты елементовглавной of transfer of the automobile is submitted: gear transfers, shaft, 
bearings. The task диагностированияработоспособносты of elements of the main transfer is spent in 
view of a level of their congestion. The example of application of the developed system of diagnosing is 
given. 
 
Постановка проблеми. Як відомо, актуальною проблемою розвитку 
машинобудування є створення конкурентоспроможних конструкцій машин, 
підвищення їх надійності, істотне поліпшення їх якості і технічного рівня. 
Надійність елементів машини пов’язана з рівнем їх завантаженості. 
Забезпечення згідно із службовим призначенням однакового рівня заван-
таженості елементів машини є складною задачею і пов'язана не тільки із па-
раметричною, а також і структурною оптимізацією конструкції машини. 
Таким чином, задача оцінки рівня завантаженості і діагностування пра-
цездатності основних деталей машин – зубчастих передач, валів та підшип-
ників, що складають ядро сучасних конструкцій приводів машин різного при-
значення, зокрема головних передач автомобілів, безумовно є актуальною. 
Аналіз літературних джерел. В науково-технічних роботах, що присвя-
чені проблемам оптимізації, оптимального проектування розглядається ши-
роке коло задач [1-4], зокрема технічного вдосконалення окремих елементів 
зубчастих приводів та приводів у цілому [5-7], але загальної методології оп-
тимального проектування технічних об’єктів не створено. 
Складність і комплексність проблем, що вимагають рішення в процесі 
проектування і створення машин якісно нового рівня припускає використання 
найважливіших досягнень фундаментальних наук, конструювання і техноло-
гії, захист обслуговуючого персоналу від вібрації й шуму, облік сучасних 
економічних, соціальних і екологічних проблем, а це зводить задачу оптима-
льного проектування технічного об’єкту до задачі багатокритеріальної нелі-
нійної оптимізації.  
